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ABSTRAKT, KLÍČOVÁ SLOVA 
ABSTRAKT 
Bakalářská práce se zabývá návrhem pojezdového mechanismu jeřábové kočky mostového 
jeřábu o poţadované nosnosti 20 000kg a pojezdové rychlosti 0,6m·s-1. Cílem práce je 
navrhnout koncepci řešení pojezdového mechanismu a následné provedení technických 
výpočtů zaměřené na návrh pojezdového kola, pohonu (elektromotor, brzda a převodovka), 
hnací hřídele a vybraných komponent (pera a loţiska). Součástí práce je i výkresová 
dokumentace. 
KLÍČOVÁ SLOVA 
Jeřáb, jeřábová kočka, pojezdový mechanismus, elektromotor, převodovka 
ABSTRACT 
The bachelor thesis is concerned with design of drive mechanism for bridge travelling crab 
with demanded load 20 000kg and travelling speed 0,6m·s-1. The objective of work is design 
a solution concept of the drive mechanism and subsequent performance technical 
calculations focused on a running wheels, drive (electric motor, brake and gear-box), drive 
shaft and chosen parts (couplings and bearings). Part of this thesis is also the drawing 
documentation. 
KEYWORDS 
Crane, travelling crab, drive mechanism, electric motor, gear-box 
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ÚVOD 
ÚVOD 
Bakalářská práce se zabývá návrhem pojezdového mechanismu jeřábové kočky. 
Konstrukční část je zaměřena převáţně na funkční výpočet pojezdových kol, pohonu (motor, 
brzda, převodovka). Práce dále obsahuje kontrolní výpočty hnací hřídele z hlediska statické 
a dynamické pevnosti, momentové přetíţitelnosti elektromotoru, adhezní tíhy kočky proti 
prokluzu pojezdových kol a loţiska na dynamickou únosnost. 
Jeřáby jsou strojní zdvihací zařízení, které slouţí k přemísťování těţkých břemen 
svislým a vodorovným pohybem v určitém vymezeném pracovním prostoru. Jeřáby dokáţou 
efektivně manipulovat s břemenem. Tím usnadňují práci, která je pro člověka fyzicky 
namáhává, či vůbec nemoţná. Jeřáby jsou velmi často vyuţívány v nejrůznějších 
průmyslových odvětvích např. stavební, hutní a strojírenský. Z hlediska konstrukce můţeme 
jeřáby dělit do následujících skupin: jeřáby mostového typu, jeřáby výloţníkového typu a 
jeřáby s nosnými lany.  
Mostový jeřáb je charakteristický tím, ţe jeho nosná konstrukce je tvořena jeřábovým 
mostem, který pojíţdí po vyvýšené kolejové dráze v uzavřených pracovních halách i mimo 
ně. Spolu s jeřábovou kočkou, která pojíţdí po horní části mostu a je poháněna pomocí 
elektrického pohonu je nejpouţívanějším typem jeřábu v průmyslových odvětvích. 
Konstrukce mostu musí být dostatečně tuhá, aby nedocházelo k příčení při pojezdu. Totéţ 
platí i pro jeřábovou kočku [1]. 
 
 
Obr. 1) Jeřáb mostového typu pojíţdějící po vyvýšené dráze 
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SPECIFIKACE PROVOZU JEŘÁBOVÉ KOČKY 
1 SPECIFIKACE PROVOZU JEŘÁBOVÉ KOČKY 
poţadovaná rychlost pojezdu jeřábové kočky:  0,6m·s-1 
poţadovaná nosnost jeřábové kočky:   20 000kg 
uvaţovaná hmotnost jeřábové kočky:   6 000kg 
klasifikace mechanismu:     M4 dle ČSN ISO 4301/1 
Na základě zadané klasifikace mechanismu – M4 dle normy [7] stanovuji stav 
zatěţování L2 – střední, kdy je mechanismus vystaven maximálnímu zatíţení častěji a 
obvykle na něj působí střední zatíţení. Poţadované klasifikaci mechanismu odpovídá třída 
vyuţívání mechanismu T4 – pravidelné lehké vyuţívání s celkovou dobou 3200h. 
V konstrukčním řešení bude uvaţováno, ţe mostový jeřáb bude osazen ve výrobní hale 
betonářského provozu. Výrobní hala je stavebně oddělena od venkovního prostředí. Na 
konstrukci jeřábu nebudou působit venkovní klimatické vlivy. 
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2 KONCEPCE ŘEŠENÍ 
Jeřábová kočka se bude pohybovat po čtyřech pojezdových kolech po vyvýšené 
kolejové dráze, která je umístěna na příčnících mostového jeřábu. Poháněná budou dvě 
protilehlá kola. Pohon můţe být realizován: 
 Se spřaţenými koly 
Převodovka připojená na centrální motor pojezdu má na výstupu průběţný hřídel 
vyvedený do dvou směrů. Tento hřídel je souosý s hnacími pojezdovými koly, coţ 
umoţňuje vzájemné spojení. 
 
 S nezávislými koly 
Kaţdé hnací pojezdové kolo má vlastní výstupní hřídel, na který je za pomocí 
tvarového styku připoj motor s převodovkou. 
Pro pohon jeřábové kočky bude voleno konstrukční řešení s vícemotorovým pohonem 
(s nezávislými koly), umístěným protilehle, kaţdý na jedné straně. Obě hnací pojezdová kola 
budou mít tedy vlastní elektromotor s plochou převodovkou s vystupující dutou hřídelí. 
Kroutící moment bude přenášen z motoru přes převodovku na hnací hřídel a následně na 
hnací pojezdové kolo, které je spojeno s hřídelí za pomocí tvarového styku - perem těsným. 
Hřídel je uloţena z obou stran v soudečkových loţiskách, umístěných v loţiskových 
domečků. Zbývající dvě nepoháněná pojezdová kola budou uloţeny stejným způsobem jako 
kola hnací se zkráceným výstupním hřídelem. 
 
Obr. 2) Schéma pojezdového mechanismu jeřábové kočky 
POHON 
Jeřábová kočka bude poháněna třífázovým asynchronním elektromotorem. Součástí 
pohonu je integrovaná dvoustupňová plochá čelní převodovka dodávaná firmou NORD. 
Obě pohonné jednotky budou napájeny z jednoho frekvenčního měniče přes tepelné 
ochrany kaţdého motoru. Stejné otáčky obou motorů zajišťuje frekvenční měnič, který zadává 
stejnou frekvenci oběma motorům. Otáčky jsou udávány podle předem nastavených stupňů 
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frekvence. Pro rozjezd jeřábové kočky budou pouţity dva stupně přednastavené frekvence. 
Kříţení jeřábové kočky zamezuje napájení elektromotoru přes frekvenční měnič a dostatečná 
tuhost konstrukce. 
Pohon musí být schopný zvládnout krátkodobý a přerušovaný provoz. Taktéţ musí 
odolávat krátkodobému přetíţení motoru při rozjíţdění jeřábové kočky, kdy překonává větší 
odporové momenty neţ při stále pojezdové rychlosti. Je nutné navrhnout elektromotor 
s optimálním výkonem, aby nedocházelo k nadměrnému přetěţování, a tím způsobené 
přehřívání motoru a následné poškození. 
Pro brzdění jeřábové kočky bude pouţita elektrická kotoučová brzda, která je součástí 
elektromotoru. 
HNACÍ HŘÍDEL 
Hnací hřídel je namáhána v jednotlivých průřezech ohybovým momentem, od zatíţení 
pojezdového kola a od hmotnosti motoru s převodovkou. V úseku mezi převodovkou  
a pojezdovým kolem působí navíc smykové napětí vyvolané kroutícím momentem od 
převodovky. Materiál hřídele je konstrukční ocel E355 (11 600) zvolen s ohledem na 
odolávání statického a dynamického namáhání. 
RÁM JEŘÁBOVÉ KOČKY 
Rám jeřábové kočky je navrţen jako svařovaná konstrukce skříňového typu z ocelových 
plechů. Materiál plechů je z konstrukční oceli S235JR (11 375), která zaručuje tavnou 
svařitelnost. 
LOŢISKA 
Pro uloţení hřídelů je vyuţito dvouřadých soudečkových loţisek, která umoţňují 
plynulý rotační pohyb hřídelů. Loţiska jsou schopny přenášet velké radiální síly působící od 
zatíţení pojezdových kol a také axiální síly v obou směrech. 
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3 KONSTRUKČNÍ ŘEŠENÍ 
3.1 NÁVRH POJEZDOVÉHO KOLA 
3.1.1 ZATÍŢENÍ POJEZDOVÉHO KOLA 
Pojezdová kola jsou namáhána od zvedaného břemene a vlastní tíhy konstrukce 
jeřábové kočky. Maximální poţadovaná nosnost jeřábové kočky je stanovena na 
max 20 000Gm kg . Vlastní hmotnost jeřábové kočky 6 000cm kg  je zvolena na základě 
podobných parametrů uvedených v [2]. 
Vlivem výrobních nepřesností, případně nerovností kolejové dráhy se dá předpokládat 
rozloţení tíhy břemene pouze na tři kola. Nejvíce zatíţené kolo můţe přenášet aţ přes 50% 
maximální hmotnosti zvedaného břemene. Rozloţení hmotnosti samotné konstrukce jeřábové 
kočky se předpokládá rovnoměrné na všechny čtyři pojezdová kola [2]. 
Při běţném pracovním cyklu jeřáby nikdy nepracují se stálým maximálním zatíţením, 
proto nejsou pojezdová kola zatíţena stálou maximální silou. Skutečná trvanlivost 
pojezdových kol bude tedy větší neţ trvanlivost při maximálním zatíţení pojezdového kola. 
Skutečná trvanlivost kola lze tedy určit ze vzorce pro střední zatíţení pojezdového kola dle 
str. 109 [1]. 
MAXIMÁLNÍ ZATÍŢENÍ POJEZDOVÉHO KOLA 
k,MAX max0,55
4
c
G
m
F m g g       (1) 
,
,
6 000
0,55 20 000 9,81 9,81 122 625
4
122 625
k MAX
k MAX
F N
F N
     

 
kde:  Gmax Gmax
c c
-2
m maximální nosnost jeřábové kočky kg ,  zadáno m 20 000kg
m hmotnost jeřábové kočky [kg], dle tab. VI-9 [2], voleno m = 6 000kg
g tíhové zrychlení [m s ]
 

   
MINIMÁLNÍ ZATÍŢENÍ POJEZDOVÉHO KOLA 
k, min0,55
4
c
MIN G
m
F m g g       (2)  
k,
k,
6 000
0,55 2 000 9,81 9,81 25 506
4
25 506
MIN
MIN
F N
F N
     

 
kde: Gmin Gminm minimální hmotnost zvedaného břemene [kg], voleno m =2 000kg  
 
 
BRNO 2016 
 
14 
 
KONSTRUKČNÍ ŘEŠENÍ 
STŘEDNÍ ZATÍŢENÍ POJEZDOVÉHO KOLA 
k, ,2
3
MIN k MAX
m
F F
F
 
   (3) 
25 506 2 122 625
90185,34
3
90185
m
m
F N
F N
 
 

 
STATICKÉ ZATÍŢENÍ POJEZDOVÉHO KOLA 
Pro statickou kontrolu hnací hřídele bude důleţité zatíţení při zkoušce stability, které 
popisuje norma ČSN 27 0142. Zkušební zvedané břemeno má hmotnost 120 % maximální 
nosnosti jeřábu [9]. 
, max0,55 1,25
4
c
k STAT G
m
F m g g        (4) 
k,STAT
,
6 000
0,55 1,25 20 000 9,81 9,81 149 602,5
4
149 603k STAT
F N
F N
      

 
 
3.1.2 NÁVRH PRŮMĚRU POJEZDOVÉHO KOLA 
Jsou volena pojezdová kola, které jsou spojena s hřídelí za pomocí tvarového styku. 
Kola vyuţívají dvou nákolků, kaţdý z jedné strany, které slouţí k zachycování bočních sil, 
kolmých k jízdní dráze. Nákolky slouţí také k vedení jeřábové kočky po pojezdové kolejnici. 
Pojezdová kola pevně spojené s  hřídelem umoţňují snadnou výměnu kol i loţisek při malém 
zdvihu rámu kočky, správnou montáţ, která zamezuje příčení jeřábové kočky [1]. 
Materiál pro pojezdové kolo je volena litá ocel ČSN 42 2661.1. Jeřábová kočka bude 
pojíţdět po kolejnici typu JKL 65. Výpočet je proveden dle str. 105 [1]. 
MINIMÁLNÍ PRŮMĚR POJEZDOVÉHO KOLA 
n
m MIN s MIN
L
f
F D b k D
f
    ’  (5)
90185 1,82
255,07
55 9 1,3
255
m L
MIN
s n
MIN
MIN
F f
D
b k f
D mm
D mm


 

 
 

’
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kde: 
 
s
L L
b účinná šířka kolejnice [mm], dle tab. 2.5, str. 106 [1], b=55mm
k součinitel charakterizující materiál pojezdového kola [-], dle str. 67 [3],  k=9
f součinitel vyuţití kola [-], dle str. 106 1 , f =1 



’
 n n
,82 
f součinitel frekvence otáček [-], dle str. 106 1 ,f 3
 
=1,
 
Na základě vypočteného minimálního průměru pojezdového kola je volen nejbliţší 
vyšší normalizovaný průměr pojezdového kola 320kD mm dle str. 56 [4]. 
 
3.1.3 KONTROLA POJEZDOVÉHO KOLA 
Při návrhu pojezdových kol je nutná kontrola z hlediska únavy materiálu v dotykových 
plochách. Únava se projevuje tvorbou jamek v místě dotyku a odlupováním materiálu 
povrchových vrstev. Začátek výskytu závisí na velikosti namáhání a počtu cyklů. 
Při výpočtu pojezdových kol se kontroluje kontaktní tlak mezi kolem a kolejnicí, který 
nesmí překročit dovolenou hodnotu, aby nedocházelo k předčasnému opotřebení povrchů kol, 
případně nenastal únavový lom. Výpočet je proveden dle str. 105 [1]. 
MAXIMÁLNÍ KONTAKTNÍ TLAK PRO PŘÍMKOVÝ DOTYK 
0,192 mm
F
p
R b
 
 ’
  (6) 
90185
0,192 614,65
0,16 0,055
615
m
m
p MPa
p MPa
  


  
kde: R poloměr pojezdového kola [m], R=0,16m  
DOVOLENÝ KONTAKTNÍ TLAK PRO PŘÍMKOVÝ DOTYK 
0,35dovp HB   (7) 
0,35 1800 630
630
dov
dov
p MPa
p MPa
  

  
kde: HB tvrdost materiálu pojezdového kola dle Brinella [MPa],
dle str  . 105 [1], HB 1800MPa

  
PODMÍNKA BEZPEČNÉ PEVNOSTI A DOSTATEČNÉ ŢIVOTNOSTI POJEZDOVÉHO KOLA 
615 630
m dovp p
MPa MPa


  (8)  
Podmínka maximálního dovoleného tlaku je splněna, proto povaţuji navrţený průměr 
pojezdového kola za vyhovující. 
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Obr. 3) Základní rozměry pojezdového kola jeřábové kočky 
3.2 NÁVRH MECHANISMU POJEZDU 
3.2.1 NÁVRH MOTORU 
Pojezd jeřábové kočky budou zajišťovat dva stejné elektromotory, které budou 
umístěny protilehle. Hlavní výhodou elektrického pohonu je stálá připravenost do provozu. 
Při okamţitém zapínání a vypínání pohonu odpadá ztrátový čas a ztráty při chodu na prázdno. 
Pohony pojezdu musí překonat setrvačný odpor břemene, setrvačný odpor všech 
pohybujících se částí strojního zařízení, pasivní odpory strojního zařízení (tření kluzné i 
valivé). Odpory větru budou zcela zanedbány z důvodu toho, ţe mostový jeřáb bude 
vykonávat pracovní cyklus v uzavřené hale. 
Pro stanovení výkonu elektromotoru je nutné vypočítat taţnou sílu motorů, která 
překonává jednotlivé pasivní odpory strojních zařízení. Výpočet je prováděn dle str. 86 [3]. 
POJEZD STÁLOU RYCHLOSTÍ 
Taţná síla motorů 
rovnováha sil působící na pojíţdějící kolo 
max( ) ( )G c čT R m m g e f r         (9) 
 
Obr. 4) Síly působící na pojezdové kolo 
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Do rovnice (9) je nutné dále zahrnout zbývající odpory součinitelem zahrnující ostatní 
odpory. 
max( ) ( )G c č
m m g
T e f r
R

 
      
(20 000 6 000) 9,81
(0,7 0,015 45) 2,5 4 882,01
160
4 882
T N
T N
 
     

 
kde: 
č č
 e rameno valivého odporu [mm], dle str. 86 [3], e = 0,7mm
f součinitel čepového tření pojezdových kol [-], dle str. 86 [3], f  = 0,015
r poloměr čepu pojezdového kola [mm], voleno  r = 45mm 
χ souči e
 
nit



 l zahrnující ostatní odpory [-], dle str. 86 [3], χ = 2,5
 
Výkon hnacích motorů při stálé pojezdové rychlosti 
p
s
cp
T v
P


  (10) 
4 882 0,6
3 051,25
0,96
3 051
s
s
P W
P W

 

 
kde: 1
p
cp
v rychlost pojezdu jeřábové kočky [m s ]
η celková účinnost pojezdového ústrojí [-]
 
  
ROZJÍŢDĚNÍ (ROZBĚH MOTORU) 
Adhezní tíha kočky 
max( )G c
adh
m m g
k
z
 
   (11) 
(20 000 6 000) 9,81
127 530
2
127 530
adh
adh
k N
k N
 
  
 
 
kde: 
4
z poměr všech pojezdových kol k počtu hnacích kol [-], z =  = 2
2
   
Nejkratší doba rozběhu motoru 
max
,min
1
( )
( )
G c p
a
adh
m m g v
t
g k f k T
    

    
 (12) 
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,min
,min
1,2 (20 000 6 000) 0,6
1,59
(127 530 0,15 1,5 4 882)
1,6
a
a
t s
t s
  
 
  

 
Zvolena doba rozběhu - 3at s v závislosti pojezdové rychlosti dle str. 140 [1]. 
kde: 
1
1
α součinitel zahrnující potřebnou sílu pro zrychlení rotujících hmot [-],
dle str. 258 [2], α 1,1
f součinitel tření mezi hnacími koly a kolejnicí při rozjezdu [-],
dle str. 258 [2], f 0,15
k bezpečno
 
s
 
t




  vzhledem k tažné síle motoru [-], dle str. 258 [2],  k=1,5
 
Setrvačná síla translačně se pohybujících hmot při rozjíţdění 
TPF m a   (13) 
max( ) g v
(20 000 6 000) 0,6
5 200
3
5 200
G c p
TP
a
TP
TP
m m
F
g t
F N
F N
  


 
 
  
Výkon motorů potřebný pro rozjíţdění jeřábové kočky 
TP p
r
cp
F v
P


  (14) 
5 200 0,6
3 250
0,96
3 250
r
r
P W
P W

 

 
Pro pojezd jeřábové kočky volím dva stejné elektromotory dodávané firmou NORD s 
označením 100LA/4 dle [12].  
Základní parametry charakterizující zvolený elektromotor jsou uvedeny v tab. 1. 
Tab 1)  Základní parametry motoru 100LA/4 
MOTOR 100LA/4  
jmenovitý výkon motoru 
NP  = 3kW    
jmenovité otáčky motoru -1 1
Nn  = 1415min  (23,6s )
  
jmenovitý moment motoru 
NM  = 20,2N m  
moment setrvačnosti motoru 2J = 0,06kg m  
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3.2.2 NÁVRH PŘEVODOVKY 
Příslušný převodový stupeň se určí na základě poţadované pojezdové rychlosti jeřábové 
kočky a výstupních otáček elektromotoru. Následně se zvolí vhodná převodovka 
s odpovídajícím převodovým poměrem. 
OTÁČKY POJEZDOVÉHO KOLA 
2
p
k
v
n
R

 
 
1
1
0,6
0,6
2 0,16
0,6
k
k
n s
n s



 
 

  
PŘEDBĚŢNÝ CELKOVÝ PŘEVODOVÝ POMĚR 
N
k
n
i
n
’=  (15) 
23,6
39,34
0,6
39,3
i
i
’=
’=
  
Na základě vypočteného celkové předběţného převodového poměru je volena integrovaná 
dvoustupňová plochá čelní převodovka s označením SK 3282 – 100LA/4 dle [12].  
V tab. 2 jsou uvedeny základní parametry charakterizující zvolenou převodovku. 
Tab 2)  Základní parametry převodovky SK 3282 – 100LA/4 
PŘEVODOVKA SK 3282 – 100LA/4 
celkový převodový poměr 
gesi  = 37,77    
výstupní otáčky -1 -1
2n  = 37min  (0,62s )  
výstupní moment 
2M  = 774N m  
 
3.2.3 KONTROLA ELEKTROMOTORU 
Při rozběhu elektromotoru (je předpokládán rovnoměrně zrychlený pohyb) musí být 
motor schopný překonat moment pasivních odporů, setrvačné momenty translačně se 
posouvajících hmot a rotujících hmot. Výpočet je prováděn dle str. 139 [1]. 
ROZBĚHOVÝ MOMENT MOTORU 
( )rozb T V m TP SRM M M M M M        (16) 
Z důvodu toho, ţe mostový jeřáb bude pracovat v uzavřené hale, moment od síly větru - 
VM je zanedbán. Moment síly od hmotnosti zatěţovaného jeřábu na nakloněné rovině - mM
taktéţ není uvaţován, protoţe pojezd jeřábové kočky je uskutečňován po vodorovné kolejové 
dráze. Součinitel kombinace pasivních odporů a tlaku větru   má hodnotu 1. 
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MOMENT PASIVNÍCH ODPORŮ 
T
ges cp
R
M T
i 
 

  (17) 
0,16
4 882 21,54
37,77 0,96
21,5
T
T
M N m
M N m
   

 
  
MOMENT SETRVAČNÝCH SIL TRANSLAČNĚ SE POHYBUJÍCÍCH HMOT 
TP TP
ges cp
R
M F
i 
 

  (18) 
0,16
5 200 22,95
37,77 0,96
23
TP
TP
M N m
M N m
   

 
  
kde: TPF setrvačná síla translačně se pohybujících hmot [N], vypočítáno v rovnici (13)  
MOMENT SETRVAČNÝCH SIL ROTUJÍCÍCH ČÁSTÍ 
2 N
SR
a
n
M J
t


 
  ’   (19) 
2 23,6
0,06 1,1 3,26
3
3,3
SR
SR
M N m
M N m
 
    
 
  
kde: 2 2J moment setrvačnosti rotorové části motoru [kg m ], dle [12], J = 0,06kg m
α’ - součinitel vyjadřující vliv dalších rotujících hmotností [-], dle str. 140 [1], α’ 1,1
  

  
Rozběhový moment motoru vypočítáme dosazením jednotlivých odporových momentů 
do rovnice (16). Pro získání rozběhového momentu pro jeden motor je nutné podělit rovnici 
počtem pouţitých motorů. 
(21,5 0) 1 0 23 3,3
23,9
2
23,9
rozb
rozb
M N m
M N m
    
  
 
 
Výrobce elektromotoru NORD připouští zvýšení výkonu při krátkodobém 
a přerušovaném provozu oproti jmenovitému výkonu elektromotoru, který nastává při 
rozběhu elektromotoru [12]. 
Zatěţovatel pohonu ε = 25%  pro pojezd jeřábové kočky, určeno na základě druhu 
jeřábu – mostové a portálové jeřáby s hákem dle tab. 2.16, str. 128, [1]. Na základě 
zatěţovatele pohonu - ε  je stanoven součinitel rozběhového výkonu - 1,33  [12]. 
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PŘÍPUSTNÝ VÝKON ELEKTROMOTORU PŘI ROZBĚHU 
příp NP P    (20) 
1,33 3 000 3 990
3 990
příp
příp
P W
P W
  

 
DOVOLENÝ KROUTÍCÍ MOMENT ELEKTROMOTORU PŘI ROZBĚHU  
2
příp
p
N
P
M
n

 
  (21) 
3 990
26,91
2 23,6
26,9
p
p
M N m
M N m

  
 
 
  
MOMENTOVÁ PŘETÍŢITELNOST MOTORU 
Celkový rozběhový moment musí být menší neţ dovolený kroutící moment elektromotoru při 
rozběhu. 
rozb pM M   (22) 
23,9 26,9N m N m     
podmínka splněna 
KONTROLA ADHEZNÍ TÍHY KOČKY 
Při kontrole adhezní tíhy kočky je redukována taţná síla motorů na obvod hnacích kol. 
Taţná síla motorů nesmí být větší neţ tření, které nastává při rozjezdu mezi hnacími koly 
jeřábové kočky a pojezdovou kolejnicí. Výpočet je prováděn dle str. 140 [1]. 
1adh V TP SRk f T F F F        (23)
1
2
2 23,6 0,96
127 530 0,15 4 882 0 5 200 0,06 1,1
3 0,16
19 130 10102
N ges c
adh V TP
a
n i
k f T F F J
t R
N N
 


   
       

  
      


  
podmínka splněna 
kde: adh
V V
k součet tlaků všech hnacích pojezdových kol [N], vypočítáno v rovnici (11)
F síla působící od větru [N], F =0N
 

  
Navrţené elektromotory 100LA/4 jsou schopny zajistit poţadovanou rychlost pojezdu 
jeřábové kočky, také jsou schopny překonat všechny setrvačné i pasivní odpory. Při rozjíţdění 
jeřábové kočky nebude docházet k prokluzu mezi hnacími koly a pojezdovou kolejnicí. 
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3.2.4 NÁVRH BRZDY 
Při brzdění jeřábové kočky rovnoměrně zpomaleným pohybem v čase - bt bude brzda 
překonávat brzdný moment - bM . Výpočet je prováděn dle str. 141 [1]. 
b TP V T SRM M M M M      (24)
2
( ) c Nb TPb V
ges b
R n
M F F T J
i t
 

 
      ’’   
kde: 
 
TPbF setrvačná síla translačních hmot při brzdění [N] 
 t doba  brzdění [s]
α součinitel vyjadřující vliv rotujících hmot [ ], dle str.142 1 ,  α 1,2 
b


  ’’ ’’
  
Doba brzdění jeřábové kočky se musí pohybovat mezi hodnotami minbt  
(při které by 
mohlo dojít ke smýkání pojezdových kol) a maxbt  
(při které by došlo k zabrzdění jeřábové 
kočky v důsledku jednotlivých pasivních odporů).  
MINIMÁLNÍ DOBA BRZDĚNÍ 
Nejkratší doba brzdění minbt  
se určí z rovnováhy třecí síly pod brzděnými koly se setrvačnými 
silami. 
max
min
( )G c p
adh
b
m m v
k f T
t

 
    ’ ’ ’’   (25) 
max
min
max
min
( )
( )
G c p
adh
b
G c p
b
adh
m m v
k f T
t
m m v
t
k f T


 
    
 
  
  
’ ’ ’’
’’
’ ’
  
min
min
(20 000 6 000) 0,6
1,2 0,92
127 530 0,14 2441
0,9
b
b
t s
t s
 
  
 

 
kde:  f součinitel kluzného tření [-], dle str. 142 1 ,f = 0,14
T síla pasivních odporů připadající na nebrzděná kola [N]


’ ’
’
  
T z T’= ’  (26) 
2
4 882 2 441
4
2 441
T N
T N
 ’=
’=
  
kde: 
2
z’ poměr mezi brzděnými a celkovým počtem kol [-], z’=
4
   
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MAXIMÁLNÍ DOBA BRZDĚNÍ 
max
max
( )G c p
b
m m v
t
T

 
 ’’   (27) 
max
max
(20 000 6 000) 0,6
1,2 3,83
4 882
3,8
b
b
t s
t s
 
  

  
Dobu brzdění jeřábové kočky volím bt = 1,7s. 
SETRVAČNÁ SÍLA TRANSLAČNÍCH HMOT PŘI BRZDĚNÍ 
max(m m )
p
TPb G c
b
v
F
t
     (28) 
0,6
(20 000 6 000) 9 176,47
1,7
9 176,5
TPb
TPb
F N
F N
   

  
CELKOVÝ BRZDNÝ MOMENT 
2
( ) c Nb TPb V
ges b
R n
M F F T J
i t
 

 
      ’’  
0,16 0,96 2 23,6
(9 176,5 0 4 882) 0,06 1,2 23,75
37,77 1,7
23,8
b
b
M N m
M N m
  
        
   
Na základě vypočteného celkového brzdného momentu je volena pro kaţdý 
elektromotor – 100LA/4 dle [12] kotoučová brzda – BRE 20 s redukovaným brzdným 
momentem 14Nm. 
V tab. 3 jsou uvedeny jednotlivé charakterizující parametry hnacího elektromotoru, 
integrované ploché čelní převodovky a kotoučové elektrické brzdy. 
Na obr. 5 jsou zobrazeny základní rozměry elektromotoru s převodovkou. 
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Tab 3)  Charakterizující parametry motoru, převodovky a brzdy 
MOTOR 100LA/4 
jmenovitý výkon motoru 
NP  = 3kW    
jmenovité otáčky motoru -1 1
Nn  = 1415min  (23,6s )
  
jmenovitý moment motoru 
NM  = 20,2N m  
hmotnost motoru 
mm  = 21kg  
moment setrvačnosti motoru 2J = 0,06kg m  
PŘEVODOVKA SK 3282 – 100LA/4 
celkový převodový poměr 
gesi  = 37,77    
výstupní otáčky -1 -1
2n  = 37min  (0,62s )  
výstupní moment 
2M  = 774N m  
hmotnost převodovky 
pm  = 40kg  
průměr náboje d  = 40mmn  
BRZDA BRE 20 
brzdný moment 
b1M  = 14N m  
hmotnost brzdy 
bm  = 5kg  
 
 
 
Obr. 5) Základní rozměry elektromotoru s převodovkou [12] 
BRNO 2016 
 
25 
 
KONSTRUKČNÍ ŘEŠENÍ 
3.3 VÝPOČET HNACÍ HŘÍDELE 
Pro hřídel pojezdového kola je volen materiál E335 (11 600). Hřídel má plný kruhový 
průřez a je zatíţena současně kroutícím a ohybovým momentem. Kroutící moment je 
přenášen z převodovky přes hnací hřídel a následně na hnací pojezdová kola. Hřídel je nutné 
navrhnout tak, aby odolávala jak statickému, tak dynamickému zatíţení při cyklickém 
namáhání. 
MECHANICKÉ VLASTNOSTI MATERIÁLU E355 (11 600) 
mez pevnosti v tahu:  600mR MPa     
mez kluzu v tahu:  325eR MPa  
mez kluzu ve smyku:  190esR Mpa  
mez únavy v ohybu:  300oc MPa   
mez únavy v krutu:  140ck MPa   
CELKOVÝ SOUČINITEL BEZPEČNOSTI dle str. 40 [2] 
Poţadovaná bezpečnost ck  je dána součinem dílčích bezpečností. 
1 2 3ck k k k     (29) 
1,2 1,1 1,3 1,72
1,7
c
c
k
k
   

 
kde: 1 1
2 2
3 3
k součinitel bezpečnosti pracovních podmínek [-], dle str. 40 [2], k = 1,2
k součinitel bezpečnosti provozu [-], dle str. 40 [2], k = 1,1
k součinitel spolehlivosti materiálu [-], dle str. 40 [2]
 
k
 
 ,


 = 1,3 
  
ROZBOR ZATÍŢENÍ PŮSOBÍCÍ NA HŘÍDEL 
spojité zatíţení od kola 
,STATk
k
k
F
q
b
’
’
 (pro statické namáhání) (30)  
’
m
k
k
F
q
b

 
(pro dynamické namáhání) (31) 
kroutící moment od převodovky 
k rozb gesM M i    (32) 
zatíţení od převodovky 
př pF m g    (33) 
zatíţení od motoru 
( )mot M bF m m g     (34) 
BRNO 2016 
 
26 
 
KONSTRUKČNÍ ŘEŠENÍ 
Jednotlivé zatíţení působící na hnací hřídel je zobrazeno na obr. 6. 
 
Obr. 6) Zatíţení působící na hnací hřídel 
VVÚ HNACÍ HŘÍDELE 
 
Obr. 7) VVÚ hnací hřídele 
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PODMÍNKY STATICKÉ ROVNOVÁHY 
0zF    (35) 
0mot př C k AF F F q b k F     ’ ’  
0yAM    (36) 
1 2 3 4 1 2 3 1 2 1( ) ( ) ( ) lmot př C k kF l l l l F l l l F l l q b              ’ ’   
Dle průběhu VVÚ z hlediska statického a dynamického zatíţení, je nutná kontrola 
hřídele převáţně mezi loţisky A a C, tedy v místech největšího zatíţení. V tomto úseku je 
hřídel namáhána několikanásobně větším ohybovým momentem neţ ve zbylé části. 
PRŮMĚR KRUHOVÉHO PRŮŘEZU OVLIVNĚN PEREM 
Průřezy u kterých se objevuje dráţka pro pero je nutné pro výpočet z hlediska 
namáhání přepočítat na nosné průřezy. Jednotlivé průměry hřídelů se zmenší o hloubku 
dráţky pera v hřídeli, viz obr. 8. Při výpočtu se tedy bude jednat o průřezy v místech řezu III. 
a VI. 
 
Obr. 8) Průměr hřídele ovlivněn perem 
mind d t     
Nosný průřez v ohybu 
3( )
32
o
d t
W
  
   (37) 
Nosný průřez v krutu 
3( )
16
k
d t
W
  
   (38) 
kde: mind zeslabený průměr hřídele ovlivněn perem [mm] 
d průměr hřídele [mm]
t hloubka drážky pera v hřídeli [mm]



  
 
BRNO 2016 
 
28 
 
KONSTRUKČNÍ ŘEŠENÍ 
3.3.1 STATICKÉ NAMÁHÁNÍ HŘÍDELE 
Při statickém namáhání je hřídel zatíţena pouze ohybovým momentem 
(kroutící moment zde nepůsobí). Je uvaţováno se statickým zatíţením pojezdového kola, viz 
rovnice (4). 
Zatíţení působící na hřídel je vypočítáno z rovnic (30), (33) a (34). 
spojité zatíţení od kola - 11662kq N mm
 ’  
zatíţení od převodovky - 392přF N  
zatíţení od motoru - 260motF N  
VÝPOČET REAKČNÍCH SIL 
Z rovnic (35) a (36) provedeme vyjádření reakčních sil působící v místě uloţení loţisek A 
a C. 
Reakce v místě C 
1 2 3 4 1 2 3 1
1 2
( ) ( ) (l )
( )
mot př k k
C
F l l l l F l l l q b
F
l l
          


’ ’
  (39) 
260 (110,5 110,5 158,5 290) 392 (110,5 110,5 158,5) 1 662 90 110,5
(110,5 110,5)
76 251
C
C
F
F N
          



 
Reakce v místě A 
A mot př C k kF F F F q b    ’ ’   (40) 
260 392 76 251 1662 90
73 981
A
A
F
F N
    

  
 
Ve vyznačených průřezech I. – III. zobrazených na obr. 9, které jsou z hlediska statické 
pevnosti nejvíce namáhány, budou vypočteny jednotlivé ohybové napětí. Následně bude 
spočítána bezpečnost k meznímu stavu pruţnosti v místě největšího ohybového napětí. 
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Obr. 9) Nebezpečné průřezy hřídele při statickém namáhání 
NAPĚTÍ V JEDNOTLIVÝCH PRŮŘEZECH 
PRŮŘEZ I. 
1 0;35,5)
70
x mm
d mm

  
Ohybový moment působící na hřídeli v průřezu I. spočítán dle obr. 10. 
 
Obr. 10) Průběh VVÚ v místě průřezu I. 
1 1oy AM F x    (41) 
Napětí v ohybu 
1 1
1 3
1
32oy A
o
o
M F x
W d


 
 

  (42) 
1 3
1
32 73 981 35,5
77,99
70
78
o
o
MPa
MPa



 
 


   
PRŮŘEZ II. 
2 0;65,5)
80
x mm
d mm

  
Ohybový moment působící na hřídeli v průřezu II. spočítán dle obr. 11. 
BRNO 2016 
 
30 
 
KONSTRUKČNÍ ŘEŠENÍ 
 
Obr. 11) Průběh VVÚ v místě průřezu II. 
2 2oy AM F x    (43) 
Napětí v ohybu 
2 2
2 3
2
32oy A
o
o
M F x
W d


 
 

  (44) 
2 3
2
32 73 981 65,5
96,40
80
96
o
o
MPa
MPa



 
 


 
PRŮŘEZ III. 
3 0;45)
90
x mm
d mm


  
Ohybový moment působící na hřídeli v průřezu III. spočítán dle obr. 12. 
 
Obr. 12) Průběh VVÚ v místě průřezu III. 
2
3 k
oy3 k A 1 3
x b’
M = q’ +F (l )
2 2
x    
   
Zeslabený průřez spočítán dle rovnice (37). 
3
3
3
3
3
(90 8,7)
52 755,96
32
52 756
o
o
W mm
W mm
  
 

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Napětí v ohybu 
2
3 k
k A 1 3
3
3
3 3
x b’
q’ +F (l )
2 2oy
o
o o
xM
W W

    
    (45) 
2
3
3
45 90
1 662 73 981 (110,5 45)
2 2 123,06
52 756
123
o
o
MPa
MPa


     
 
  
STATICKÁ BEZPEČNOST PROTI TRVALÝM DEFORMACÍM 
Bezpečnost proti trvalým deformacím byla spočítána v místě největšího ohybového 
napětí, tedy v průřezu III. pod hnacím pojezdovým kolem. 
3
e
stat
o
R
k

   (46) 
325
2,64
123
2,6
stat
stat
k
k
 

  
Vypočtenou statickou bezpečnost proti trvalým deformacím 2,6statk   povaţuji za 
vyhovující. 
 
3.3.2 DYNAMICKÉ NAMÁHÁNÍ HŘÍDELE 
Při dynamickém namáhání je hřídel zatíţena kombinací ohybového a kroutícího 
momentu od převodovky. Z hlediska ohybového napětí se bude jednat o napětí kmitavé, 
střídavé, z hlediska krutu kmitavé, míjivé. Je uvaţováno se středním zatíţením pojezdového 
kola, viz rovnice (3). 
Zatíţení působící na hřídel vypočítáno z rovnic (31), (32), (33) a (34). 
liniové zatíţení od kola - 11002kq N mm
   
zatíţení od převodovky - 392přF N  
kroutící moment od převodovky - 902 703kM N mm   
zatíţení od motoru - 260motF N  
VÝPOČET REAKČNÍCH SIL 
Reakční síly přepočítány dle rovnic (39) a (40) pro působící zatíţení při dynamickém 
namáhání. 
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260 (110,5 110,5 158,5 290) 392 (110,5 110,5 158,5) 1 002 90 110,5
(110,5 110,5)
46 551
C
C
F
F N
          



 
 
 
Při dynamickém namáhání je nutné hřídel zkontrolovat ve vyznačených průřezech 
označených I. – VI. zobrazených na obr. 13, kde se objevují jednotlivé koncentrátory napětí. 
 
Obr. 13) Nebezpečné průřezy hřídele při dynamickém namáhání 
Kontrola hřídele z hlediska dynamické pevnosti vypočítána dle str. 130 [2]. 
VÝSLEDNÁ DYNAMICKÁ BEZPEČNOST 
2 2dyn
k k
k
k k
 
 



  (47) 
kde: σ
τ
k dynamická bezpečnost v ohybu [-]
k dynamická bezpečnost v krutu [-]


  
DYNAMICKÁ BEZPEČNOST V OHYBU 
ohs
a
k


   (48) 
kde: ohs
a
σ skutečná mez únavy hřídele v ohybu [MPa]
σ amplitudní napětí v ohybu [MPa]


  
DYNAMICKÁ BEZPEČNOST V KRUTU 
cs
a
k


   (49) 
kde: cs 
a
τ - skutečná mez únavy hřídele v krutu [MPa]
τ - amplitudní napětí v krutu [MPa]
  
260 392 46 551 1 002 90
44 281
A
A
F
F N
    

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SKUTEČNÁ MEZ ÚNAVY HŘÍDELE V OHYBU 
p v
ohs oc
o
 
 


    (50) 
kde: oc
p
v
o
σ mez únavy v ohybu hladké standartní tyče [MPa]
η součinitel jakosti povrchu hřídele [-], dle str. 130 [2]
η součinitel velikosti hřídele [-], dle str. 130 [2]
β součinitel vrubu pro ohyb [-]




 
SKUTEČNÁ MEZ ÚNAVY HŘÍDELE V KRUTU 
p v
cs ck

 
 


    (51) 
kde: ck
τ
τ mez únavy v krutu hladké standartní tyče [MPa]
β součinitel vrubu pro krut [-]


 
SOUČINITEL VRUBU PRO OHYB 
1 ( 1)o o c        (52) 
kde: o
c
α součinitel tvaru vrubu pro ohyb [-], dle str. 134 [2]
η součinitel vrubové citlivosti pro materiál hřídele [-], dle str. 135 [2]


  
SOUČINITEL VRUBU PRO KRUT 
1 ( 1) c         (53) 
kde: α součinitel tvaru vrubu pro krut [-], dle str. 136 [2]   
NAPĚTÍ A BEZPEČNOST V JEDNOTLIVÝCH PRŮŘEZECH 
PRŮŘEZ I. 
V průřezu I. je hřídel zatíţena pouze ohybovým momentem. 
1 0;35,5)
70
x mm
d mm

  
Ohybový moment působící na hřídeli v průřezu I. spočítán dle obr. 10. 
1 1oy AM F x   
Amplituda napětí v ohybu 
1 1
1 3
1
32oy A
o
o
M F x
W d


 
 

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1 3
1
32 44 281 35,5
46,68
70
47
o
o
MPa
MPa



 
 


 
Součinitel vrubu pro ohyb dle rovnice (52) 
1 1 (2,5 1) 0,35 1,5 ( 2,5 0,2)o o pro
D d
 

      
  
Skutečná mez únavy hřídele v ohybu dle rovnice (50) 
1
1
0,85 0,62
300 105,4
1,5
105
ohs
ohs
MPa
MPa



  

 
Dynamická bezpečnost v ohybu dle rovnice (48) 
1
1
105
2,19
48
2,2
k
k


 

 
PRŮŘEZ II. 
V průřezu II je hřídel zatíţena pouze ohybovým momentem. 
2 0;65,5)
80
x mm
d mm

  
Ohybový moment působící na hřídeli v průřezu II. spočítán dle obr. 11. 
2 2oy AM F x    
Amplituda napětí v ohybu  
2 2
2 3
2
32oy A
o
o
M F x
W d


 
 

  
2 3
2
32 44 281 65,5
57,7
80
58
o
o
MPa
MPa



 
 


 
Součinitel vrubu pro ohyb dle rovnice (52) 
2 1 (2,59 1) 0,35 1,6 ( 2,59 0,2 a 0,03)o o pro
D d d

 
       
  
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Skutečná mez únavy hřídele v ohybu dle rovnice (50) 
2
2
0,85 0,62
300 98,81
1,6
99
ohs
ohs
MPa
MPa



  

 
Dynamická bezpečnost v ohybu dle rovnice (48) 
2
2
99
1,71
58
1,7
k
k


 

 
 
PRŮŘEZ III. 
Hřídel v průřezu III. je zatíţena kombinací ohybového a kroutícího momentu. 
3 0;45)
90
x mm
d mm


  
 
Obr. 14) Průběh VVÚ v místě průřezu III. při dynamickém namáhání 
Ohybový moment působící na hřídeli v průřezu III. spočítán dle obr. 14. 
2
3 k
3 k A 1 3
x b’
q +F (l )
2 2
oyM x        (54) 
Zeslabený průřez spočítán dle rovnice (37). 
3
3
3
3
3
(90 8,7)
52 755,96
32
52 756
o
o
W mm
W mm
  
 
   
Amplituda napětí v ohybu 
2
3 k
k A 1 3
3
3
3 3
x b’
q +F (l )
2 2oy
o
o o
xM
W W

    
    (55) 
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2
3
3
45 90
1 002 +44 281 (l10,5 45)
2 2 73,52
52 756
74
o
o
MPa
MPa


    
 

 
Součinitel vrubu pro ohyb dle rovnice (52) 
3 1 (1,9 1) 0,35 1,3 ( 1,9 pro hřídel s dráţkou - frézováno čepovou frézou,  
 dle str. 132 [2])
o o      
 
Skutečná mez únavy hřídele v ohybu dle rovnice (50) 
3
3
0,85 0,62
300 121,62
1,3
122
ohs
ohs
MPa
MPa



  

 
Dynamická bezpečnost v ohybu dle rovnice (48) 
3
3
122
1,65
74
1,7
k
k


 

 
Zeslabený průřez spočítán dle rovnice (38). 
3
3
3
3
3
(90 8,7)
105 511,92
16
105 512
k
k
W mm
W mm
  
 

 
Jmenovité napětí v krutu 
3
3 3
32 2
k k
a m
k
M
W

   

  (56) 
3
3
902 703
4,28
2 105 512
4
a
a
MPa
MPa


 


  
Součinitel vrubu pro krut dle rovnice (53) 
3 1 (1,8 1) 0,35 1,3 ( 1,8 pro hřídel s dráţkou - frézováno čepovou frézou,  
 dle str. 132 [2])
       
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Skutečná mez únavy hřídele v krutu dle rovnice (51) 
3
3
0,85 0,6
150 58,85
1,3
59
cs
cs
MPa
MPa



 

  
Dynamická bezpečnost v krutu dle rovnice (49) 
3
3
59
14,75
4
14,8
k
k


 
  
Výsledná dynamická bezpečnost dle rovnice (47) 
3 2 2
3
1,7 14,8
1,69
1,7 14,8
1,7
dyn
dyn
k
k

 


 
PRŮŘEZ IV. 
Hřídel v průřezu IV. je zatíţena kombinací ohybového a kroutícího momentu. 
4 0;90)
90
x mm
d mm


  
 
Obr. 15) Průběh VVÚ v místě průřezu IV. při dynamickém namáhání 
Ohybový moment působící na hřídeli v průřezu IV spočítán dle obr. 15. 
2
4 k
4 k A 1 4
x b’
q +F (l )
2 2
oyM x       (57) 
Amplituda napětí v ohybu 
2
4 k
k A 1 4
4
4 3
4
x b’
32 q’ +F (l )
2 2oy
o
o
x
M
W d


 
      
  

  (58) 
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2
4 3
4
90 90
32 1 002 +44 281 (l10,5 90)
2 2
39,51
90
40
o
o
MPa
MPa



 
      
  


 
Součinitel vrubu pro ohyb dle rovnice (52) 
4 1 (2,95 1) 0,35 1,7 ( 2,95 pro 0,1a 0,02)o o
D d d
 
        

  
Skutečná mez únavy hřídele v ohybu dle rovnice (50) 
4
4
0,85 0,6
300 90
1,7
90
ohs
ohs
MPa
MPa



  

 
Dynamická bezpečnost v ohybu dle rovnice (48) 
4
4
90
2,25
40
2,3
k
k


 

 
Jmenovité napětí v krutu 
4
4 4
42 2
k k
a m
k
M
W

   

  (59) 
4 3
4
16 902 703
3,15
2 90
3
a
a
MPa
MPa




 
 

  
Součinitel vrubu pro krut dle rovnice (53) 
4 1 (1,97 1) 0,35 1,3 ( 1,97 0,1; 0,02)o pro
D d d
 
 
       
   
Skutečná mez únavy hřídele v krutu dle rovnice (51) 
4
4
0,85 0,6
150 58,85
1,3
59
cs
cs
MPa
MPa



 

  
Dynamická bezpečnost v krutu dle rovnice (49) 
4
4
59
19,67
3
20
k
k


 
   
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KONSTRUKČNÍ ŘEŠENÍ 
Výsledná dynamická bezpečnost dle rovnice (47) 
4 2 2
4
2,3 20
2,28
2,3 20
2,3
dyn
dyn
k
k

 


 
PRŮŘEZ V. 
Hřídel v průřezu V. je zatíţena kombinací ohybového a kroutícího momentu. 
5 0;40)
70
x mm
d mm


  
 
Obr. 16) Průběh VVÚ v místě průřezu V. při dynamickém namáhání 
Ohybový moment působící na hřídeli v průřezu IV. spočítán dle obr. 16. 
k k
5 k k 5 A 1 k 5
b’ b’
q b’ ( )+F (l b’ )
2 2
oyM x x        
  (60)  
Amplituda napětí v ohybu  
k k
k k 5 A 1 k 5
5
5 3
5
b’ b’
32 q b’ ( )+F (l b’ )
2 2oy
o
o
x x
M
W d


 
           

  (61) 
5 3
5
90 90
32 1 002 90 ( 40)+44 281 (110,5 90 40)
2 2
29,45
70
29
o
o
MPa
MPa



 
           


 
Součinitel vrubu pro ohyb dle rovnice (52) 
5 1 (2,66 1) 0,35 1,6 ( 2,66 0,1; 0,03)o o pro
D d d

 
       
   
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KONSTRUKČNÍ ŘEŠENÍ 
Skutečná mez únavy hřídele v ohybu dle rovnice (50) 
5
5
0,88 0,62
300 102,3
1,6
102
ohs
ohs
MPa
MPa



  
  
Dynamická bezpečnost v ohybu dle rovnice (48) 
5
5
102
3,52
29
3,5
k
k


 

 
Jmenovité napětí v krutu 
5
5 5
52 2
k k
a m
k
M
W

   

  (62) 
5 3
5
16 902 703
6,70
2 70
7
a
a
MPa
MPa




 
 

  
Součinitel vrubu pro krut dle rovnice (53) 
5 1 (1,83 1) 0,35 1,3 ( 1,83 0,1; 0,03)o pro
D d d
 
 
       
   
Skutečná mez únavy hřídele v krutu dle rovnice (51) 
5
5
0,88 0,62
150 60,92
1,3
61
cs
cs
MPa
MPa



  

  
Dynamická bezpečnost v krutu dle rovnice (49) 
5
5
61
8,71
7
8,7
k
k


 
   
Výsledná dynamická bezpečnost dle rovnice (47) 
5 2 2
5
3,5 8,7
3,25
3,5 8,7
3,3
dyn
dyn
k
k

 


  
 
 
 
 
BRNO 2016 
 
41 
 
KONSTRUKČNÍ ŘEŠENÍ 
PRŮŘEZ VI. 
Zeslabený průřez spočítán dle rovnice (38). 
3
3
6
3
6
(40 4,9)
8 490,85
16
8 491
k
k
W mm
W mm
  
 

  
Napětí v krutu 
6
6
k
k
k
M
W
    (63) 
6
6
902 703
106,31
8 491
106
k
k
MPa
MPa


 

  
Dynamická bezpečnost proti trvalým deformacím 
6
6
R es
k
k

   (64) 
6
6
190
1,79
106
1,8
k
k


 

  
 
3.3.3 ZHODNOCENÍ BEZPEČNOSTI 
Hnací hřídel je nejvíce namáhána v průřezu III. pod pojezdovým kolem, kde působí 
největší ohybové napětí. Statická bezpečnost vyšla 2,6statk   a dynamická bezpečnost 
3 1,7.dynk   Z důvodu toho, ţe statická i dynamická bezpečnost není menší neţ poţadovaná 
výsledná bezpečnost ck  povaţuji navrţenou hnací hřídel za vyhovující. 
3.4 OSA HNANÉHO KOLA 
 
Obr. 17) Osa hnaného kola 
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KONSTRUKČNÍ ŘEŠENÍ 
Osa hnaného kola je tvarově stejná, jako hnací hřídel s jediným rozdílem, ţe je zkrácena 
o válcové ukončení hřídele pro připojení převodovky s hnacím elektromotorem. Taktéţ je 
vyuţito stejného konstrukčního materiálu. 
Hnací hřídel je konstrukčně navrţena tak, aby odolávala statickému i dynamickému 
namáhání. Z tohoto důvodu předpokládám, ţe hnaná osa bude taktéţ odolávat jednotlivým 
namáháním. Zatíţení od pojezdového kola je uvaţováno stejné jako u hnací hřídele, navíc 
není zatíţena kroutícím momentem na rozdíl od hnací hřídele. 
3.5 NÁVRH TĚSNÉHO PERA 
Pera těsná slouţí k přenosu kroutícího momentu z převodovky na hnací hřídel, následně 
na pojezdové kolo. 
OBVODOVÁ SÍLA PŮSOBÍCÍ NA PERO 
 
Obr. 18) Obvodová síla působící na pero 
2
2
rozb gesk
o
n n
M iM
F
d d
 
    (65) 
kde: d vnitřní průměr náboje v místě pera [mm]n    
KONTROLA PERA NA OTLAČENÍ  
1 ( )
o o
o d
o
F F
p p
S t l b
  
 
  (66) 
kde: 2
o
1
d
S otlačovaná plocha v náboji [mm ]
t hloubka drážky pera v hřídeli [mm]
t hloubka drážky pera v náboji [mm]
l délka pera [mm]
b šířka pera [mm]
p dovolený tlak na bocích drážek v náboji [MPa]  





  
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KONSTRUKČNÍ ŘEŠENÍ 
3.5.1 NÁVRH TĚSNÉHO PERA MEZI HŘÍDELÍ A POJEZDOVÝM KOLEM 
Výpočet minimální délky pera na průměru hřídele 90 .d mm  
rozměry pera:  
1
8,7
5,3
25
t mm
t mm
b mm



  
 OBVODOVÁ SÍLA PŮSOBÍCÍ NA PERO 
Provedeme dosazení známých hodnot do rovnice (65). 
2 23 900 37,77
20 060,07
90
20 060,1
o
o
F N
F N
 
 

  
MINIMÁLNÍ DÉLKA PERA POJEZDOVÉHO KOLA 
Úpravou a následným dosazením známých hodnot do rovnice (66) získáme minimální délku 
pera pro pojezdové kolo. 
min
1
o
d
F
l b
p t
 

  
min
min
20 060,1
25 67,05
90 5,3
67,1
l mm
l mm
  

   
kde: dp =90MPa, pro ocel na odlitky, vypočítáno dle str. 54 [5]  
Zvolena nejbliţší vyšší normalizovaná délka pera - 70 .l mm  
zvolené pero: PERO 25 x 14 x 70 ČSN 02 2562   
3.5.2 NÁVRH TĚSNÉHO PERA MEZI HŘÍDELÍ A PŘEVODOVKOU 
Výpočet minimální délky pera na průměru hřídele 40 .d mm  
rozměry pera:  
1
4,9
3,1
12
t mm
t mm
b mm



  
OBVODOVÁ SÍLA PŮSOBÍCÍ NA PERO 
Provedeme dosazení známých hodnot do rovnice (65). 
2 23 900 37,77
45135,15
40
45135,2
o
o
F N
F N
 
 

  
BRNO 2016 
 
44 
 
KONSTRUKČNÍ ŘEŠENÍ 
MINIMÁLNÍ DÉLKA PERA PŘEVODOVKY 
Úpravou a následným dosazením známých hodnot do rovnice (66) získáme minimální délku 
pera pro spojení hřídele a převodovky. 
min
1
min
45135,2
12 109,06
150 3,1
109,1
o
d
F
l b mm
p t
l mm
    
 

  
kde: dp pro ocel p (100 200)MPa,  voleno p 150d d MPa     
Volena nejbliţší vyšší normalizovaná délka pera  110 .l mm  
zvolené pero: PERO 12e7 x 8 x 100 ČSN 02 2562 
 
3.6 VOLBA LOŢISEK 
Pro uloţení hřídele jsou pouţita dvě stejná dvouřadá soudečková loţiska od firmy ZKL, 
která jsou schopna přenášet velké radiální, současně i axiální síly v obou směrech. 
Soudečková loţiska umoţňují také určité naklápění, coţ umoţňuje vyrovnání případné 
nesouososti hřídelů vůči loţiskovým domečkům. Osy hnaných kol jsou uloţeny stejným 
způsobem jako hnací hřídele. 
Zvolený typ ložisek:  22314EW33J** 
ZÁKLADNÍ PARAMETRY ÚNOSNOSTI 
základní dynamická únosnost: 376 000rC N   
základní statická únosnost:  402 000orC N   
Základní rozměry zvoleného loţiska jsou zobrazeny na obr. 18. 
 
Obr. 19) Základní rozměry dvouřadého soudečkového loţiska 
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KONSTRUKČNÍ ŘEŠENÍ 
DYNAMICKÁ ÚNOSNOST LOŢISKA  
Nejvíce namáhané loţisko je uloţeno na hnací hřídeli v místě A viz obr. 6, které je 
současně zatěţováno radiální i axiální silou. Při kontrole loţiska se uvaţuje s ekvivalentním 
tlakem působící na pojezdové kolo dle str. 108 [1]. 
Ekvivalentní tlak na kolo 
e x mK k F     (67) 
0,8 1,2 90185 94 153,14
94 153
e
e
k N
k N
   

  
kde: 
 
γ součinitel závislý na proměnlivosti zatížení[-], dle str. 108 [1], γ=0,8
k součinitel podle druhu provozu, dle str. 108 1 ,  k  = 1,2x x


 
Spojité zatíţení od pojezdového kola 
e
k
k
k
q
b

’
  (68) 
1
1
94 153
1 046,14
90
1046
k
k
q N mm
q N mm


  
 
  
Radiální síla zatěţující loţisko 
Pro výpočet reakčních sil zatěţující loţisko je nutné přepočítat rovnice (39) a (40). 
,
,
260 (110,5 110,5 158,5 290) 392 (110,5 110,5 158,5) 1 046 90 110,5
(110,5 110,5)
48 621
C RAD
C RAD
F
F N
          



  
,
,
260 392 48 621 962 90
38 611
A RAD
A RAD
F
F N
    

  
Axiální síla zatěţující loţisko dle str. 190 [2] 
, 0,1A AX eF k    (69) 
,
,
0,1 86 578 8 657,8
8 658
A AX
A AX
F N
F N
  

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KONSTRUKČNÍ ŘEŠENÍ 
Radiální ekvivalentní dynamické zatíţení loţiska 
,AX
,
8 658
0,2
38 611
A
A RAD
F
F
    (70) 
pro 
,AX ,RAD/
0,2 0,34
A AF F e

 
,RAD 1 ,r A A AXP F Y F     (71) 
38 611 2 8 658
55 927
r
r
P
P N
  
   
kde:  1 1Y faktor výpočtu [-], zvoleno dle 10 ,  Y =2  
Základní trvanlivost loţiska 
10
P
r
r
C
L
P
 
  
    (72) 
10
3
10
10
10
10
376 000
573,53 10
55 927
574 10
L ot
L ot
 
   
 
 
  
Kde: 
10
p parametr typu kontaktu valivých elementů [-], pro soudečková je p=
3
  
Základní trvanlivost loţiska v provozních hodinách 
6
10
2
10
60
p
r
h
r
C
L
P n
 
  
 
  (73) 
10
63
10
10
376 000 10
258 345,81
55 927 60 37
258 346
h
h
L h
L h
 
   
 
   
Navrţené loţiska splňují poţadavky provozu, ţivotnost loţiska je mnohonásobně vyšší. 
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ZÁVĚR 
ZÁVĚR  
Cílem bakalářské práce bylo navrhnout koncepci řešení pojezdového mechanismu 
jeřábové kočky a následné provedení návrhových a kontrolních výpočtů na základě zadaných 
parametrů.  
 V konstrukční části byl nejprve proveden návrhový výpočet pojezdového kola  
a následné porovnání maximálního kontaktního tlaku pro přímkový dotyk s dovoleným 
kontaktním tlakem mezi pojezdovým kolem a kolejnicí. Pro zadané parametry byl vypočítán 
potřebný výkon pohonu a následně byla zvolena dvojice třífázových asynchronních motorů 
100LA/4 o celkovém jmenovitém výkonu 6kW s příslušnou kotoučovou brzdou BRE 20 
v kombinaci s dvoustupňovou plochou čelní převodovkou SK 3282 – 100LA/4 s výstupním 
dutým hřídelem od firmy NORD. Poté byl proveden kontrolní výpočet momentové 
přetíţitelnosti při rozběhu elektromotorů a kontrola adhezní tíhy kočky proti prokluzu 
pojezdových kol při rozjíţdění jeřábové kočky. Hnací hřídel byla navrţena a následně 
zkontrolována v nebezpečných průřezech z hlediska statického, tak dynamického namáhání. 
Osa hnaného kola je tvarově navrţena stejně jako hnací hřídel s tím rozdílem, ţe je zkrácena o 
výstupní část pro připojení převodovky. Pro přenos kroutícího momentu mezi převodovkou a 
pojezdovým kolem bylo vyuţito tvarového styku – těsných per, které byly navrţený 
s ohledem na zatíţení. Závěr konstrukční části práce spočíval v návrhu a kontrole 
soudečkových loţisek. Navrţená dvouřadá soudečková loţiska od firmy ZVL mají 
dostatečnou trvanlivost a tím plně vyhovují provozu. 
 Součástí bakalářské práce je výkresová dokumentace, která obsahuje hlavní sestavu 
jeřábové kočky, podsestavu hnacího pojezdového mechanismu a výrobní výkres hnací 
hřídele. 
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SEZNAM POUŢITÝCH ZKRATEK A SYMBOLŮ 
SEZNAM POUŢITÝCH ZKRATEK A SYMBOLŮ 
b´ [mm] účinná šířka kolejnice 
b [mm] šířka pera 
b´k [mm] šířka náboje pojezdového kola zatěţující hřídel 
Cor [N] základní statická únosnost 
Cr [N] základní dynamická únosnost 
d [mm] průměr hřídele 
DK [mm] normalizovaný průměr pojezdového kola 
dmin [mm] zeslabený průměr hřídele 
DMIN [mm] minimální průměr pojezdového kola 
dn [mm] vnitřní průměr náboje v místě pera 
e [mm] rameno valivého odporu 
f´ [-] součinitel kluzného tření 
f1 [-] součinitel tření mezi hnacími koly a kolejnicí při rozjezdu 
FA [N] reakční síla v místě A 
FA,AX [N] axiální síla zatěţující loţisko v místě A 
FA,RAD [N] radiální síla zatěţující loţisko v místě A 
FC [N] reakční síla v místě C 
FC,RAD [N] radiální síla zatěţující loţisko v místě C 
fč [-] součinitel čepového tření pojezdových kol 
Fk,MAX [N] maximální zatíţení pojezdového kola 
Fk,MIN [N] minimální zatíţení pojezdového kola 
Fk,STAT [N] statické zatíţení pojezdového kola 
fL [-] součinitel vyuţití kola 
Fm [N] střední zatíţení pojezdového kola 
Fmot [N] zatíţení od motoru 
fn [-] součinitel frekvence otáček 
Fo [N] obvodová síla působící na pero 
Fpř [N] zatíţení od převodovky 
FTP [N] setrvačná síla translačně se pohybujících hmot 
FTPb [N] setrvačná síla translačních hmot při brzdění 
FV [N] síla působící od větru 
FSR [N] taţná síla motorů redukována na obvod hnacích kol 
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g [m·s-2] tíhové zrychlení 
HB [MPa] tvrdost materiálu pojezdového kola dle Brinella 
i´ [-] předběţný celkový převodový poměr 
iges [-] celkový převodový poměr 
J [kg·m2] moment setrvačnosti rotorové části motoru 
k [-] bezpečnost vzhledem k taţné síle motoru 
k1 [-] součinitel bezpečnosti pracovních podmínek 
k2 [-] součinitel bezpečnosti provozu 
k3 [-] součinitel spolehlivosti materiálu 
kc [-] celkový součinitel bezpečnosti 
kdyn [-] výsledná dynamická bezpečnost 
Ke [N] ekvivalentní tlak na kolo 
ks [-] součinitel charakterizující materiál pojezdového kola 
kstat [-] statická bezpečnost proti trvalým deformacím 
kx [-] součinitel podle druhu provozu 
kζ [-] dynamická bezpečnost v ohybu 
kη [-] dynamická bezpečnost v krutu 
l [mm] normalizovaná délka pera 
L10 [ot] základní trvanlivost loţiska 
L10h [h] základní trvanlivost loţiska v provozních hodinách 
l1-l4 [mm] vzdálenosti jednotlivých zatíţení působící na hnací hřídeli 
lmin [mm] minimální délka pera 
M2 [N·m] výstupní kroutící moment z převodovky 
mb [kg] hmotnost brzdy 
Mb [N·m] celkový brzdný moment 
Mb1 [N·m] brzdný moment připadající na jeden motor 
mc [kg] hmotnost jeřábové kočky 
mGmax [kg] maximální nosnost jeřábové kočky 
mGmin [kg] minimální hmotnost zvedaného břemene 
Mk [N·m] kroutící moment od převodovky 
mM [kg] hmotnost motoru 
Mn [N·m] moment síly od hmotnosti zatěţovaného jeřábu na nakloněné rovině 
MN [N·m] jmenovitý moment motoru 
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Moy [N·m] ohybový moment působící na hřídel 
mp [kg] hmotnost převodovky 
Mp [N·m] dovolený kroutící moment elektromotoru při rozběhu 
Mrozb [N·m] rozběhový moment motoru 
MSR [N·m] moment setrvačných sil rotujících částí 
MT [N·m] moment pasivních odporů 
MTP [N·m] moment setrvačných sil translačně se pohybujících hmot 
MV [N·m] moment od síly větru 
n2 [min
-1
] výstupní otáčky z převodovky 
nk [s
-1
] otáčky pojezdového kola 
nN [s
-1
] jmenovité otáčky motoru 
Nx [N] normálová síla 
p [-] parametr typu kontaktu valivých elementů 
pdov [MPa] dovolený kontaktní tlak pro přímkový dotyk 
pd [MPa] dovolený tlak na bocích dráţek v náboji 
pm [MPa] maximální kontaktní tlak pro přímkový dotyk 
PN [W] jmenovitý výkon motoru 
Ppřip [W] přípustný výkon elektromotoru při rozběhu 
Prm [W] výkon motorů potřebný pro rozjíţdění 
Pr [N] radiální ekvivalentní dynamické zatíţení loţiska 
Ps [W] výkon hnacích motorů při stálé pojezdové rychlosti 
q´k [N·mm
-1
] spojité zatíţení od pojezdového kola při statickém namáhání 
qk [N·mm
-1
] spojité zatíţení od pojezdového kola při dynamickém namáhání 
r [mm] poloměr čepu pojezdového kola 
R [m] poloměr pojezdového kola 
Re [MPa] mez kluzu v tahu 
Res [MPa] mez kluzu ve smyku 
Rm [MPa] mez pevnosti v tahu 
So [mm
2
] otlačovaná plocha v náboji 
t [mm] hloubka dráţky pera v hřídeli 
T [N] taţná síla motorů 
T´ [N] síla pasivních odporů připadající na nebrzděné kolo 
Tz [N] posouvající síla 
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t1 [mm] hloubka dráţky pera v náboji 
ta [s] doba rozběhu motoru 
ta,min [s] nejkratší doba rozběhu motoru 
tb [s] skutečná doba brzdění jeřábové kočky 
tbmax [s] maximální doba brzdění 
tbmin [s] minimální doba brzdění 
vp [m·s
-1
] rychlost pojezdu jeřábové kočky 
Wk [mm
3
] nosný průřez v krutu 
Wo [mm
3
] nosný průřez v ohybu 
x1-x5 [mm] vzdálenost průřezu od změny zatíţení 
Y1 [-] faktor výpočtu loţiska 
z [-] poměr všech pojezdových kol k počtu hnacích kol 
z´ [-] poměr mezi nebrzděnými koly a celkovým počtem kol 
α [-] součinitel zahrnující potřebnou sílu pro zrychlení rotujících hmot 
α´ [-] součinitel vyjadřující vliv dalších rotujících hmotností 
α´´ [-] součinitel vyjadřující vliv rotujících hmot 
αo [-] součinitel tvaru vrubu pro ohyb 
αη [-] součinitel tvaru vrubu pro krut 
βo [-] součinitel vrubu pro ohyb 
βη [-] součinitel vrubu pro krut 
γ [-] součinitel závislý na proměnlivosti zatíţení 
δ [-] součinitel kombinace pasivních odporů a tlaku větru 
ηcp [-] celková účinnost pojezdového ústrojí 
ηc [-] součinitel vrubové citlivosti pro materiál hřídele 
ηp [-] součinitel jakosti povrchu hřídele 
ηv [-] součinitel velikosti hřídele 
κ [-] součinitel rozběhového výkonu 
ζa [MPa] amplitudní napětí v ohybu 
ζm [MPa] střední napětí v ohybu 
ζo [MPa] napětí v ohybu 
ζoc [MPa] mez únavy v ohybu hladké standartní tyče 
ζohs [MPa] skutečná mez únavy hřídele v ohybu 
ηa [MPa] amplitudní napětí v krutu 
BRNO 2016 
 
53 
 
SEZNAM POUŢITÝCH ZKRATEK A SYMBOLŮ 
ηck [MPa] mez únavy v krutu hladké standartní tyče 
ηcs [MPa] skutečná mez únavy hřídele v krutu 
ηm [MPa] střední napětí v krutu 
χ [-] součinitel zahrnující ostatní odpory (pro valivé loţisko) 
ε [-] zatěţovatel pohonu 
𝛴kadh [N] součet tlaků všech hnacích pojezdových kol 
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